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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
 
ABSTRAKT 
Tato práce se zabývá možností aplikace diagonálního turbínového kola pro přeplňování 
vznětového motoru lehkého užitkového vozidla a přehledem současného stavu přeplňování 
spalovacích motorů výfukovým turbodmychadlem, teoretická část se zabývá současným 
stavem poznání v oblasti přeplňování spalovacích motorů. Výsledkem má být studie 
použitelnosti diagonálního turbínového kola pro výše uvedenou aplikaci, včetně konkrétních 
konstrukčních řešení a výpočtů tepelného namáhání a deformace plechové stěny turbínového 
štítu a přípravy modelu pro výrobu prototypu. Konstrukční řešení by mělo vycházet ze 
sériového turbodmychadla s radiálním turbínovým kolem a mělo by být použito co nejvíce 
již existujících dílů. 
KLÍČOVÁ SLOVA 
Přeplňování, diagonální turbína, diagonální turbínové kolo, turbínová skříň 
ABSTRACT 
The aim of this thesis is to focus on an application of mixed flow turbine wheel for charging 
diesel powered combustion engine in a van and to give a summary about current 
technologies used for charging internal combustion engines. Output of this thesis should be a 
package study with a few design layouts for the application mentioned above, including 
models prepared for rapid prototyping. Another part of the package study is a simulation of 
thermal stress and final deformation of turbine heat shroud. Design layout should contain as 
many production parts as possible. 
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Naše současná civilizace je mnohými považována za civilizaci transportní, dnešní dobu si 
málokdo dokáže představit bez dopravních prostředků – automobilů, letadel, lodí apod. 
Zejména automobily se staly jedním ze symbolů naší doby, v poslední době je zejména na ně, 
s ohledem na snahu o ochranu životního prostředí, vyvíjen značný nátlak na to, aby zvyšovaly 
svoji efektivitu, respektive snižovaly svůj vliv na životní prostředí. Drtivá většina automobilů 
je totiž poháněna spalovacími motory, proto vzniká snaha je co nejlépe optimalizovat, jednou 
z cest je právě přeplňování. Samotný koncept spalovacího motoru pochází již z 19. století, je 
tedy zřejmé, že za dobu své existence prošel značným vývojem. Koncept přeplňování je 
prakticky stejně starý jako samotný spalovací motor. Základním principem přeplňování je 
dostat do válců motoru více vzduchu, tímto procesem roste účinnost celého motoru, klesají 
emise a spotřeba paliva, klesá měrná spotřeba a hmotnost agregátu, naopak roste litrový 
výkon, což nám umožňuje použití motoru s nižším zdvihovým objemem, než jaký by byl 
potřeba pro dosažení stejného výkonu u atmosféricky plněného motoru.  
Nejrozšířenějším způsobem přeplňování je výfukové turbodmychadlo (obr. 1). Výfukové 
turbodmychadlo stlačuje nasávaný vzduch a dopravuje ho do válců, čímž dochází ke zlepšení 
objemové účinnosti motoru. Ke svému pohonu využívá energii výfukových plynů 
odcházejících z motoru (cca 35 % celkové tepelné energie motoru). Turbodmychadlo se 
skládá ze dvou základních částí, z turbíny a z kompresoru, umístněných na společném hřídeli, 
který je umístěn v centrální rotorové skříni spolu s ložisky, přívodem oleje a chlazením. 
Turbína je umístěna na výfukovém potrubí a prostřednictvím energie výfukových plynů 
pohání kompresor, který stlačuje vzduch. Nevýhodou je, že při stlačování dochází ke zvýšení 
teploty stlačovaného vzduchu a proto je nutné jej dodatečně ochlazovat.  
Turbíny rozdělujeme do tří základních skupin, podle způsobu jakým výfukové plyny vstupují  
do turbíny. Základní typy jsou radiální, axiální a diagonální (tzv. mixed flow). Každý z těchto 
typů má svoje specifické vlastnosti, v automobilovém průmyslu jsou nejrozšířenější radiální 
turbíny, axiální jsou naopak nejrozšířenější např. v leteckém průmyslu nebo v elektrárnách. 
Specifickou skupinu tvoří diagonální turbíny, ty v sobě kombinují klíčové prvky obou 
zmíněných typů. Právě jejich použití pro přeplňování vznětových motorů osobních nebo 
lehkých užitkových vozů je předmětem této diplomové práce. [1] 
Cílem této práce je provést studii použitelnosti diagonálního turbínového kola pro 
přeplňování vznětového motoru lehkého užitkového vozidla, se zdvihovým objemem 3 – 
3.5 l. Související částí je provést návrh turbínové voluty a následně turbínové skříně vhodné 
pro výše zmíněnou aplikaci, přičemž jako základ pro tvorbu modelů bude využita již 
existující turbínová skříň s regulací obtokovým ventilem (tzv. waste-gate), určená pro radiální 
turbínové kolo podobných rozměrů. Další část práce se zabývá návrhem turbínového 
tepelného štítu – plechové voluty, která pomáhá směrovat plyny proudící z voluty turbínové 
skříně na lopatky turbínového kola a snižuje tepelné namáhání centrální rotorové skříně. 
Poslední část se zabývá výrobou prototypu turbínové skříně pro diagonální turbinové kolo. 
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1 PŘEHLED SOUČASNÉHO STAVU POZNÁNÍ 
První patent týkající se přeplňovaného spalovacího motoru podal již v roce 1885 Gottlieb 
Daimler, masivnějšího nasazení se přeplňované motory dočkaly ve 20. letech 20. století 
nejprve v leteckých motorech, později i v závodních automobilech. Z počátku se 
k přeplňování využívalo prakticky pouze mechanicky poháněného dmychadla, nejčastěji typu 
Eaton/Roots nebo Lysholm (obr. 1.1), kdy je vzduch do válců vháněn kompresorem 
pracujícím s využitím dvou cylindrických nebo heliocylindrických šroubů, právě tento typ 
kompresoru použil Gottlieb Daimler pro svůj motor. Mechanické kompresory se do dnešní 
doby těší značné oblibě zejména v USA. První vozidlo vybavené turbodmychadlem 
poháněným výfukovými plyny bylo na trh uvedeno v roce 1960, ve voze Chevrolet Corvair. 
Označení Turbo se postupem času stalo synonymem pokročilé motorářské techniky a dočkalo 
se značné popularity, k průkopníkům patřila např. značka Porsche s modelem 911 Turbo, dále 
pak značky Saab a Volvo, jejichž motory byly konstruovány zejména s ohledem na 
maximální výkon. Významným milníkem ve vývoji přeplňovaných motorů bylo představení 
prvního vznětového motoru přeplňovaného výfukovým turbodmychadlem, tím byl Mercedes-
Benz 300SD v roce 1978, postupně se tohoto konceptu ujaly další automobilky, např. koncern 
Volkswagen se svými motory označovanými TD (s nepřímým, tedy předkomůrkovým 
vstřikováním paliva) a TDI (s přímým vstřikováním paliva), které si získaly značnou 
popularitu svými výkonovými parametry, dlouhou životností a zejména nízkou spotřebou 
paliva.  Vývoj postupuje dál, zejména vznětové motory, ať už v osobních či nákladních 
vozech, se dnes bez přeplňování prakticky neobejdou, postupně došlo k implementaci dalších 
systémů, s ohledem na rostoucí nároky, zejména v oblasti plnění emisních norem, stále 
rostoucí celkovou účinnost motoru atd. Mezi tyto systému patří například systém variabilní 
geometrie lopatek turbodmychadla (označovaný jako VGT nebo VNT), recirkulace 
výfukových plynů (EGR), systém dodatečného vstřikování močoviny (tzv. SCR) nebo v 
poslední době velmi populární systémy dvoustupňového přeplňování tzv. two-stage, 
komerčně označované jako Bi-Turbo nebo Twin-turbo. [1],[3] 
 
Obr. 1.1 Mechanicky poháněný kompresor s dmychadlem Lysholm [22] 
Základem spalovacího procesu je přeměna chemické energie uložené v palivu na tepelnou 
energii, která je uvolňována během termodynamického cyklu, pro vznětové spalovací motory 
je typický Dieselův cyklus, moderním vysokootáčkovým vznětovým motorům však lépe 
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dopravě paliva do válce (pod velmi vysokým tlakem), palivo tak následně hoří částečně za 
konstantního objemu a částečně za konstantního tlaku, proto je často nazýván jako tzv. 
smíšený oběh.  Sabatův termodynamický cyklus je tvořen čtyřmi základními teoretickými ději 
(viz. obr.1.2) : 
1  2 polytropická komprese 2  3 izochorický přívod tepla, 3  4 izobarický přívod tepla, 
4 5 polytropická expanse, 5  1 izochorický odvod tepla    
   
 
Obr. 1.2 Znázornění reálného a ideálního Sabatova cyklu v p-V diagramu [12] 
QHv – teplo přivedené za konstantního objemu [J], QHp – teplo přivedené za konstantního tlaku 
[J], QC – odevzdané teplo[J] 
1.1 PŘEPLŇOVÁNÍ SPALOVACÍCH MOTORŮ 
Pro samotný proces spalování, ať už u vznětových či zážehových motorů, je klíčová 
přítomnost kyslíku ve stlačované palivové směsi, čím více molekul kyslíku do spalovacích 
prostor dostaneme, tím lepších provozních hodnot dosáhneme, přičemž záleží i na teplotě 
nasávaného vzduchu u motorů s přímým vstřikem paliva, resp. palivové směsi u motorů 
s nepřímým vstřikováním. Z hmotnostního průtoku vzduchu (měřeného tzv. váhou vzduchu v 
sání) určíme jeho nasávané množství, z toho pak potřebné množství paliva pro vytvoření 
ideálního poměru paliva a vzduchu, v závislosti na aktuálním potřebném výkonu, s ohledem 
na co nejlepší emise, účinnost motoru, (v potaz se bere např. teplota chladící kapaliny a oleje), 
ale i s ohledem na výstupní teplotu výfukových plynů jdoucích k turbodmychadlu. U 
moderních dieselových motorů je možné tuto teplotu dodatečně upravovat dalším vstřikem 
paliva, moderní řídící jednotky dále zpracovávají i data o přilnavosti pneumatik, teplotě okolí, 
aktuálním zrychlení vozidla, úhel natočení volantu a běh motoru upravují v korespondenci 
například se systémem jízdní stability ESP (electronic stabily program). Při přeplňování 
spalovacích motorů se snažíme zvýšit množství dodávaného vzduchu a tím objemovou 
účinnost celého motoru, přeplňování nám umožňuje dosáhnout větších spalovacích teplot a 
tlaků a tím pádem zvýšit indikovanou práci spalovacího cyklu. V případě vznětového motoru, 
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do válce motoru, s klesajícím zatížením je směs stále chudší (stejné množství vzduchu, ale 
méně paliva, čímž vzniká přebytek vzduchu), výkon motoru (resp. jeho střední efektivní tlak) 
je pak řízen právě změnou bohatosti směsi. Snahou při této regulaci výkonu je dosáhnout co 
nejdokonalejší výměny pracovní náplně. Moderní vznětový motor pracuje ve volnoběžných 
otáčkách s poměrem přebytku vzduchu   až kolem 6.5, v případě plného zatížená tento 
součinitel klesá na hodnoty 1.6-1.8. Regulace je u takového motoru jednak množstvím paliva 
a následně i proměnlivostí plnícího tlaku vzduchu, takovou regulaci pak nazýváme jako 
kombinovanou. V případě zážehového motoru je k regulaci výkonu využívána kvantitativní 
regulace, v tomto případě se mění množství směsi vstupující do válce motoru, přičemž 
bohatost této směsi je prakticky konstantní, střední efektivní tlak a tím pádem výkon tohoto 
motoru je řízen právě změnou množství směsi ve válci (škrcením). Důležitým parametrem 
spalovacího motoru je jeho kompresní poměr, je-li příliš vysoký, dochází vlivem 
samovznícení paliva k tzv. detonačnímu hoření (tzv. klepání ventilů – problém zážehových 
motorů, související se snadno odpařitelnými palivy), které je značně nepříznivé pro celý 
motor. Při přeplňování dochází ke zvyšování kompresního poměru, proto jsou přeplňované 
motory náchylnější na již zmíněné detonační hoření. [2],[4] 
Zlepšování parametrů motoru probíhá zvyšováním celkové účinnosti motoru, zejména 
s ohledem na spotřebu paliva, emise i výkonové charakteristiky motoru. Vzhledem k tomu, že 
výkon každého spalovacího motoru je závislý na teplu dodaném palivem do spalovacího 
prostoru a na účinnosti přeměny dodaného tepla na mechanickou práci, lze tuto závislost 
vyjádřit následujícím vztahem pro výpočet efektivního výkonu motoru (  ): 
                   (1) 
        í    ř             [     
  ]              í       í       [    
  ]    
                         [-] 
Pro správný průběh spalování je nutné mít k dispozici správný poměr paliva a vzduchu, tento 
poměr se nazývá hmotnostní množství paliva: 
   
  
   
       (2) 
                     [k ]                                [ ]   
                                                     [k ] 
Vyjádříme-li hmotnost vzduchu ve válci, započítáme-li stupeň vypláchnutí spalovacího 
prostoru a dosadíme do rovnice (2) a tu pak do rovnice (1), dostaneme výsledný vztah pro 
výpočet výkonu motoru: 
     
  
   
  
   
       
       
   
     (3) 
        í í          [ ]            í        í       [ ]                   [ 
 ]   
                   í         í            [ ]                      [-],  - hustota nas vaného 
vzduchu [kg m-3] 
Z této rovnice vyplývá několik parametrů, které ovlivňují výkon motoru, pokud vynecháme 
ty, které jsou konstantní, např. výhřevnost paliva, stupeň vypláchnutí spalovacího prostoru, 
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parametrem je v tomto případě hustota nasávaného vzduchu   . Jak již bylo zmíněno, 
principem přeplňování je dopravit do spalovacího prostoru více vzduchu, za účelem zlepšení 
provozních parametrů spalovacího motoru. Zvýšením hustoty nasávaného vzduchu zvýšíme 
jeho množství nasávané do spalovacího prostoru, což zajistí zlepšení výkonu motoru a dalších 
provozních charakteristik. Hustota nasávaného vzduchu může být vyjádřena ze stavové 
rovnice plynu: 
    
  
    
      (4) 
 
 
       [  ]                      [   
        ]            [ ] 
Z této rovnice přímo vyplývají veličiny, se kterými pracujeme při přeplňování, jsou to tlak a 
teplota nasávaného vzduchu. Hustota tak bude tím vyšší, čím vyšší je tlak vzduchu a čím nižší 
je jeho teplota, která hraje významnou roli při efektivnosti celého procesu přeplňování.  
Těmto požadavkům je uzpůsobena celá soustava plnění motoru, využívající energii 
výfukových plynů ke zlepšení celkové účinnosti motoru. 
Přeplňované motory jsou charakteristické zejména vysokým točivým momentem v nižších 
otáčkách (u vznětových motorů osobních vozidel je plný točivý moment dostupný při cca 
2000 min
-1
) v porovnání s přirozeně plněnými motory, díky této vlastnosti si také získaly 
mnohé příznivce mezi řidiči, jejich negativním projevem je naopak takzvaná turbodíra – 
prodleva mezi sešlápnutím plynového pedálu a zátahem motoru, strmý nárůst točivého 
momentu v nižším spektru otáček a celkově vyšší nároky na údržbu, vyplývající  ze složitosti 
konstrukce motoru, menší spektrum využitelných otáček i vyšší citlivost na kvalitu paliva a 
oleje (souvisí i s použitým systémem vstřikování, ovládáním turbodmychadla, dodatečnou 
montáží chladiče stlačovaného vzduchu atd.). [2],[4],[5] 
 






PŘEHLED SOUČASNÉHO STAVU POZNÁNÍ 
 
1.2 PŘEPLŇOVÁNÍ VÝFUKOVÝM TURBODMYCHADLEM 
V současné době na poli přeplňovaných motorů jasně vítězí přeplňování turbodmychadlem 
poháněným výfukovými plyny. Výhodou přeplňování kompresorem je lineární zátah od 
nízkých otáček, zatímco výfukové turbodmychadlo potřebuje 1500-2000 min-1 motoru 
k plnému záběru, jednodušší konstrukce, nevýhodou je, že odebíráme výkon motoru, což je 
limitující hlavně ve vysokých otáčkách motoru. Hlavní výhodou výfukového turbodmychadla 
je využití odpadní energie výfukových plynů, tím dochází ke zlepšení celkové účinnosti 
motoru. Turbodmychadlo poháněné výfukovými plyny lze oproti mechanickému kompresoru 
lépe regulovat, nevýhodou je náročnější konstrukce, horší  zátah z nižších otáček (v porovnání 
s přeplňováním mechanicky poháněným kompresorem) a zejména tzv. protitlak turbínového 
kola, které brzdí výfukové zplodiny, tím se zhoršuje vyplachování spalovacího prostoru i 
celková účinnost spalovacího procesu (viz. rovnice (3)-stupeň vypláchnutí spalovacího 
prostoru). Oba systémy přeplňování lze kombinovat, příkladem tohoto konceptu je motor 1.4 
TSI koncernu VW (obr. 1.4), kde byl ke klasickému výfukovému turbodmychadlu přidán 
mechanicky poháněný kompresor, který zajišťoval dostatečný přísun vzduchu v nižších 
otáčkách (do cca 2500 min-1) ve střední části otáčkového spektra pracovali oba systémy 
společně, přičemž ve vyšších otáčkách motoru byl kompresor elektromagnetickou spojkou 
odpojen a plnění agregátu naplno převzalo výfukové turbodmychadlo. Tento motor nabízel 
výkon 132 kW a točivý moment 240 Nm při otáčkách 1750 min-1. [10] 
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Základní princip fungování turbodmychadla je pro všechna jeho provedení stejný. Turbína 
získává energii z výfukových plynů, kdy dochází k expanzi těchto plynů z vyššího tlaku na 
vstupu do nižšího tlaku na výstupu. Tepelná energie plynů v tomto procesu přechází na 
kinetickou energii lopatek turbínového kola, která jsou hřídelí spojena s kompresorovou částí 
turbodmychadla, ve které dochází ke stlačování vzduchu. Proudící vzduch vstupuje vysokou 
rychlostí (až 300 m s-1) na lopatky kompresorového kola, kolo usměrňuje plyny směrem od 
středu vlastní rotace do difuzoru, kde dochází k poklesu jejich kinetické energie a přeměně 
této energie na energii tlakovou, přičemž dochází ke zvýšení hustoty nasávaného vzduchu. 
Negativním dopadem tohoto procesu je zvýšení teploty, proto je stlačený vzduch dodatečně 
ochlazován v tzv. Mezichladiči (chladiči stlačovaného vzduchu) a následně proudí do sacího 
potrubí motoru. Uspořádání systému přeplňování je na obr. 1.5 Tlaková energie v sání je pro 
nás výhodnější, protože je méně náchylná ke ztrátám v důsledku proudění 
v potrubí, mezichladiči stlačovaného vzduchu atd. (vlivem třecích ztrát zejména při změně 
směru proudění). Vzduch stlačený kompresorovým kolem proudí ve většině případů do 
mezichladiče stlačovaného vzduchu, kde dochází k jeho ochlazení (teplota vzduchu za 
kompresorovým kolem může být až kolem 200 °C) přibližně o 60 až 70 °C a tento vzduch 
následně putuje k sacím ventilům a do spalovacího prostoru. [4],[5] 
 
Obr. 1.5  Uspořádání systému přeplňování spalovacího motoru [1] 
1.3 POPIS TURBODMYCHADLA 
Turbíny používané v současné době pro přeplňování spalovacích motorů, jak osobních tak 
nákladních vozidel, můžeme rozdělit do dvou základních kategorií – radiální a axiální - podle 
směru, ve kterém spaliny vstupují na turbínové kolo. Radiální turbína se od axiální liší tím, že 
v ní při průchodu spalin dochází ke změně směru jejich proudění, výfukové plyny vstupují do 
turbíny kolmo na osu turbínového kola (to znamená radiálně, odtud název radiální), následně 
jsou nasměrovány do meridiální roviny a turbínu opouštějí v ose turbínového kola (axiálně). 
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Jak již bylo uvedeno, radiální turbína se skládá ze dvou základních částí, ze statoru – 
turbínového housingu (skříně, obalu) a rotoru – turbínového kola (turbine wheel, označovaná 
spolu s hřídelí rotoru jako SWA – shaft wheel assembly). Samotná rotorová soustava 
turbodmychadla se skládá z tzv. rotorové skříně, ve které je uložena hřídel dmychadla 
spojující kompresorové a turbínové kolo, spolu s kluzným ložiskem (pro menší 
turbodmychadla se používá pouze jedno centrální radiální ložisko, pro větší pak používáme 
jedno ložisko pro kompresorovou stranu a jedno pro turbínovou, označované jako journal 
bearing), důležitou částí je rovněž axiální ložisko (tzv. thrust bearing), dále pak těsnící 
hřídelové kroužky (zpravidla dva pro turbínovou část a dva pro kompresorovou část) a těsnění 
spolu se spojovacím materiálem. Důležitou funkcí rotorové skříně je zajištění přívodu oleje 
pro mazání ložisek a chlazení rotoru  a v případě, že  je použita kapalinou chlazená rotorová 
soustava pak, i přívod a odvod chladící kapaliny (toto řešení se používá pro větší 
turbodmychadla). Komponenty rotorové soustavy pro typické turbodmychadlo lehkého 
užitkového vozu jsou na obr. 1.7. Vlevo nahoře jsou radiální ložiska, pod nimi je axiální 
ložisko (vyrobené z mosazi odolávající otěru). [1],[5] 
Obr. 1.7 Součásti rotorové soustavy turbodmychadla Garrett GT15-GT20 [25] 
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Jak již bylo zmíněno, turbínová část je hřídelí spojena s kompresorovou částí, skládající se 
z kompresorové skříně a kompresorového kola, mezi nimi najdeme tzv. centrální část 
turbodmychadla s ložisky, označovanou zkratkou CHRA (Center Housing Rotation 
Assembly). CHRA je tedy samotné turbodmychadlo bez turbínové a kompresorové skříně, 
turbínové kolo bývá zpravidla spojené s hřídelí a kompresorové kolo je na této hřídeli 
našroubované. Zplodiny vstupují do turbínové části turbodmychadla z motorů přes tzv. 
manifold (část výfukového potrubí mezi turbodmychadlem a samotným motorem, většinou 
svařovaná nebo odlévaná – viz. obr.1.8).   
 
Obr. 1.8 Svody směřující spaliny z válců do vstupu turbínové skříně [26] 
Z řezu turbodmychadlem s radiálním turbínovým kolem (obr. 1.9) je patrné funkční 
uspořádání celé soustavy. Spaliny vstupující přes tzv. manifold do turbínové skříně a proudící 
přes její volutu, vstupují pod úhlem 90° oproti ose rotace na lopatky turbínového kola, kde 
dochází k jejich expanzi a přeměně jejich tepelné a kinetické energie na kinetickou energii 
samotného turbínového kola, které přes hřídel roztáčí kompresorové kolo. Ke vstupu 
kompresorového kola proudí vzduch se značnou rychlostí (až 300 m s-1), ale s nízkým tlakem, 
působením vhodně tvarovaných lopatek kompresoru dochází k nasávání vzduchu, který je 
následně tlačen směrem od osy rotace do difuzoru kompresoru, kde dochází k jeho zpomalení 
a nárůstu jeho tlaku (kinetická energie proudícího vzduchu se za pomoci energie lopatek 
kompresorového kola mění na tlakovou). Vedlejším efektem tohoto procesu je zvýšení teploty 
nasávaného vzduchu, proto je vhodné stlačený vzduch znovu ochladit než vstoupí do 
spalovacího prostoru v tzv. mezichladiči. Funkčnost celého dmychadla zabezpečují radiální a 
axiální ložiska mazaná tlakovým olejem z motoru, v případě vyobrazeného turbodmychadla 
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Obr. 1.9 Řez turbodmychadlem s dělenou turbínovou skříní [27] 
Po funkční stránce turbínová část zajišťuje odvod kinetické a tepelné energie plynů a následně 
tuto energii převádí na energii rotoru turbodmychadla. Činnost turbíny je tak opakem činnosti 
kompresorové části. Samotný proces lze rozdělit do dvou částí, při příchodu spalin od motoru 
(tzv. inlet flow) mají tyto plyny značnou kinetickou a tepelnou energii (v případě vznětových 
motorů je teplota plynů až 860 °C, u zážehových až 1100 °C). Spaliny vstupující do turbínové 
voluty (inletu), kde je prvním úkolem komponent turbínové části plyny nasměrovat co nejlépe 
na lopatky turbínového kola, k tomu slouží tzv. turbínová skříň, resp. její voluta. Takto 
nasměrované spaliny vstupují na lopatky turbínového kola, kde dochází k přeměně jejich 
energie na otáčky turbínového kola, přičemž dochází ke změně směru proudění těchto spalin, 
v případě radiální turbíny o 90°, v případě diagonální konstrukce je úhel změny směru 
proudění kolem 45 °, tento úhel označujeme jako difference angle. Spaliny jsou následně 
odváděny dále do výfukového potrubí.[6] 
 Turbínová skříň (tzv. housing) pro radiální turbíny může existovat ve vice modifikacích, 
podle základního konstrukčního uspořádání  dělíme turbínové skříně na dělené a nedělené 
(někdy nazývané jako otevřené, obr. 1.10). Samostatným typem je pak turbínová skříň, 
vybavena směrovacími tryskami pro usměrnění toku spalin k turbínovému kolu. Dělená 
turbínová skříň je náročnější na výrobu, její výhodou je, že dochází k lepšímu nasměrování 
proudění plynů a tím k lepšímu využití jejich energie, zároveň k redukci rozdílů proudění 
plynů v důsledku rozestupu zapalovaní jednotlivých válců a k redukci pulzací výfukových 
plynů, což je hlavní výhodou této konstrukce.  Dělená turbínová skříň se používá zejména u 
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spolehlivosti a nižší výrobní náročnosti. Toto řešení je velmi rozšířené u malých motorů 
osobních automobilů a velkých stacionárních motorů, její nevýhodou je nižší pracovní 
účinnost. Třetím typem je turbínová skříň  vybavená  lopatkami pro usměrnění proudění 
plynů, jedná se o nejdražší a konstrukčně i výrobně nejnáročnější řešení, protože je nutné řešit 
ovládací mechanismus těchto lopatek, výhodou je lepší aerodynamická účinnost – lepší 
využití energie plynů, turbodmychadla vybavené těmito turbínovými skříněmi nazýváme 
turbodmychadly s variabilní geometrií lopatek (známým typem je např. systém VNT – 
variable nozzle turbine). Jak již bylo zmíněno, základním úkolem turbínové skříně je zajištění 
přívodu a odvodu spalin k turbínovému kolu, s co nejlepší účinností a pokud možno bez 
třecích a tepelných ztrát. Z hlediska konstrukce musí turbínová skříň odolávat tepelnému a 
mechanickému namáhání, musí poskytovat oporu pro zbytek částí turbodmychadla (z tohoto 
důvodu je masivnější než kompresorová skříň). Dalším předpokladem je vzhledem k umístění 
turbodmychadla přímo na motoru odolnost proti vibracím a tlumení rázů. Z hlediska 
spolehlivosti je důležitá i tepelná stálost a odolnost proti vzniku prasklin.[4],[6] 
 
Obr. 1.10 porovnání dělené a nedělené (otevřené) turbínové skříně pro radiální turbínové kolo [28] 
Důležitou částí turbínové skříně je voluta. Voluta je spirálová část turbínové skříně, kterou 
proudí spaliny a která směřuje výfukové plyny od vstupu směrem k turbínovému kolu. Její 
tvarování je velmi důležité z hlediska optimalizace proudění plynů a využití jejich energie. 
Skládá se ze tří částí. První částí je vstupní část, která usměrňuje tok plynů od vyústění 
(inletu) do samotné voluty, druhou částí je vyústění, které je napojené na výfukové potrubí a 
zajišťuje přívod spalin od motoru. Poslední částí voluty je tzv. jazyk (tongue), jeho primárním 
úkolem je oddělit volutu od vstupní částí turbínové skříně (inletu). Rozměry jazyka voluty se 
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Obr. 1.11 Voluta dělené turbínové skříně [29] 
Velmi důležitým konstrukčním parametrem turbodmychadla, ať už s radiálním nebo 
diagonálním turbínovým kolem, je poměr A/R, přičemž A (area) je plocha řezu voluty u 
turbínového jazyku (obsah této části), R (radius) je pak poloměr k dynamickému středu 
rotoru, což je bod, který rozděluje oblast proudění plynů tak, že polovina plynů proudí pod 
tímto bodem a polovina nad tímto bodem. Tato charakteristika je určována zvlášť pro 
turbínovou a kompresorovou část turbodmychadla.  
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V případě kompresorové části, lze obecně říci, že kompresorové skříně s vyšším poměrem 
A/R se používají pro nižší plnící tlaky, zatím co kompresorové skříně s nižším poměrem A/R 
se používají pro vyšší plnící tlaky, vliv poměru A/R na charakteristiku kompresorové části 
turbodmychadla není zásadní.  
V případě turbínové skříně se jedná o klíčový parametr, ovlivňující charakteristiku a výkon 
celého turbodmychadla, v případě, že použijeme turbínovou skříň s nižším poměrem A/R, 
dosáhneme zvýšení rychlosti výfukových plynů vstupujících na turbínové kolo, což vede ke 
zlepšení výkonu v nižších otáčkách motoru a k rychlejšímu nárůstu plnícího tlaku. Nižší 
poměr A/R nutí plyny vstupovat na turbínové kolo více tangenciálně, což vede ke snížení 
průtoku plynů a ke zvýšení protitlaku turbodmychadla (tzv. Back pressure), to má za následek 
snížení špičkové účinnosti turbíny a přispívá ke snížení její účinnosti při vyšších otáčkách 
motoru. Při použití turbínové skříně s vyšším poměrem A/R snížíme rychlost, kterou plyny 
vstupují na turbínové kolo, což má za následek větší prodlevu plnícího tlaku turbodmychadla. 
V důsledku vyššího poměru A/R vstupují plyny na turbínové kolo ve více radiálním směru, 
což pozitivně ovlivňuje protitlak turbodmychadla a zlepšuje účinnost turbíny při vyšších 
otáčkách motoru.  
Z toho vyplývá, že použijeme-li turbodmychadlo s nižším poměrem A/R u turbínové skříně 
(kolem 0,6), motor vybavený tímto dmychadlem bude mít lepší zátah z nižších otáček a vyšší 
točivý moment a to za cenu snížení výkonu motoru ve vyšších otáčkách. Naopak použijeme-li 
turbodmychadlo s vyšším turbínovým poměrem A/R (kolem 1), motor vybavený tímto 
dmychadlem bude mít vyšší výkon a lepší zátah ve vyšších otáčkách, ale nižší točivý moment 
a horší zátah z nižších otáček (chování motoru v transientním režimu bude horší). [11] 
 
1.4 CHARAKTERISTIKA RADIÁLNÍ TURBÍNY 
  Výkon turbíny, ať už radiální nebo axiální konstrukce, je dán energetickým spádem spalin 
vstupujících na turbínu, jejich objemovým množstvím, dále je ovlivněn adiabatickou 
účinností turbíny a mechanickými ztrátami v ložiscích. Teoretický výkon turbíny můžeme 
vyjádřit Eulerovou rovnicí: Výkon turbíny se rovná změně energie a množství spalin proudící 
přes turbínu 
              (5) 
                      [ ]            é       í            í í    ř       í  [    
  ] 
                      (6) 
          í                           [   
  ]           í            í                 [   
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          í                           [   
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Velmi důležitým parametrem radiální turbíny je rovněž adiabatická účinnost turbíny, která při 
expanzi plynů po vstupu do turbíny vyjadřuje poměr skutečně získané energie (práce) vůči 
energii (práci), která by  při tomto ději mohla vzniknout za ideálních podmínek. Energie je 
v tomto případě vypočítána jako rozdíl teplot plynů před a po expanzi, násobených měrnou 






PŘEHLED SOUČASNÉHO STAVU POZNÁNÍ 
 
můžeme následně vyjádřit jako práci obvodu. Rozdíl těchto dvou stavů je vidět na obr.1.13. 
Stav 1 je výchozí stav, spojnice bodu 1 s bodem 2s je ideální průběh expanze, skutečný 
průběh expanze je znázorněn  h/s diagramu.spojnicí bodu 1 s bodem 2a. 
 
 
Obr. 1.13 Adiabatická účinnost turbíny [30] 




        
        
     (7) 
wa – vykonan  pr ce [W], ws – izotropick  pr ce [W],  h1 – entalpie ve stavu 1 [J], h2a – skute n  
entalpie ve stavu 2 [J], h2s – izotropick  entalpie ve stavu 2 [J] 
Pro dosažení požadovaného výkonu motoru a dalších parametrů je nutné zvolit optimální 
turbodmychadlo, které na jedné straně zajistí dostatečný přísun vzduchu pro motor v co 
největším rozsahu otáčkového spektra a nebude motoru klást nadměrný odpor – protitlak 
plynů ve výfukovém potrubí mezi výfukovými ventily a turbínou (tzv. backpressure) nebude 
vyšší než tlak, který by bránil provozu motoru. Další podmínkou je, aby motor dokázal 
poskytovat dostatečné množství spalin pro roztočení turbínového kola na jeho pracovní 
otáčky a to zejména v nižších pracovních otáčkách motoru. Jak již bylo zmíněno, 
turbodmychadlo se skládá ze dvou základních částí – z turbíny a z kompresoru.  Pro správné 
fungování turbodmychadla je nutné tyto dvě části vzájemně uzpůsobit, resp. k danému 
kompresoru vybrat vhodnou turbínu a to tak, aby celek korespondoval s požadavky motoru – 
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Obr 1.14 Kompresorová mapa turbodmychadla řady GT40[31] 
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Z příkladů kompresorové (obr. 1.14) a turbínové (obr. 1.15) mapy vyplývá, že stěžejními 
parametry turbodmychadel je u jejich kompresorové části ¨Pressure Ratio¨ - poměr tlaku 
výfukových plynů před vstupem do turbíny a na výstupu z turbíny (p1 / p2) a dále pak 
množství vzduchu dodávané za jednotku času – ¨Corrected Air Flow¨ (objemový průtok). U 
turbínové pak kromě poměru tlaků i množství plynů proudících přes turbínu – ¨Corrected Gas 
Turbine Flow¨. Podle parametrů motoru a aplikace, pro kterou je dané turbodmychadlo 
určeno, vybereme odpovídající kompresorovou část (kompresorové kolo) a k němu poté 
hledáme turbínu s odpovídající charakteristikou a to jak s ohledem na výkon celého 
turbodmychadla, tak i na tzv. zpětný tlak, jakýsi odpor turbíny při proudění výfukových 
plynů. K těmto dvěma klíčovým částem následně volíme další díly turbodmychadla, 
turbínové skříně, ložiska, způsob mazání a chlazení dmychadla, jeho uchycení na motoru atd.  
Z pohledu charakteristiky radiálního kompresoru jsou velmi důležité dvě oblasti vyznačené na 
obrázku kompresorové mapy výše. Tyto dvě zásadní oblasti jsou Surge a Choke limit. Surge 
limit je popsán jako oblast ve, které motor nasává málo vzduchu (jeho objemový průtok je 
velmi malý) a zároveň působí vysoký plnící tlak, v takovém případě nemá stlačený vzduch 
kam odcházet a zůstává na lopatkách kompresoru, hromadí se zde a to může vést až k situaci, 
kdy se proud vzduchu odtrhne od lopatky a proti otáčkám kompresoru se vrátí do sání, to má 
za následek vliv tlakových pulzací v sání a způsobuje hlasité klepání (obdobný případ, jako 
když letadlo stoupá příliš prudce a dochází ke změně tlaku v oblasti proudění kolem křídel). 
Choke limit je zpravidla ohraničením pravé strany kompresorové mapy, typicky bývá 
označením oblasti, kde klesá účinnost kompresoru pod 58 %, tento pokles účinnosti bývá 
zpravidla doprovázen zvýšením rychlosti proudění, což může vést k poškození 
kompresorového kola. Řešením je použití většího kompresoru. 
Zaměřme se nejprve na parametry turbínového kola, u radiálního turbínového kola, podobně 
jako u radiálního kompresoru, dochází k přeměně energie plynů v několika krocích. Hlavní 
výhodou a důvodem, proč používáme radiální turbíny je, že pro dané výkonové stupně jsou 
účinnější v širším spektru otáček proti axiálním (axiální turbíny mají špičkovou účinnost 
pouze ve velmi úzkém spektru tlaků, resp. otáček motoru, proto se principiálně nehodí pro 
aplikace v silničních vozidlech), jejich konstrukce je robustnější a radiální turbína 
srovnatelného výkonu má menší rozměry v porovnání s axiální. Její další výhodou je, že 
v porovnání s axiální lépe odolává turbulencím, vibracím a má menší třecí ztráty. Její 
nevýhodou je vyšší tepelné namáhání. Radiální turbína je tvořena vnějším kruhem 
rozváděcích lopatek (1), na který navazuje tzv. bezlopatkový přechod (1-2), který navazuje na 
oběžné kolo (2-3) a směrem k ose rotace (podle daných podmínek) difuzor (3-4). Toto 
provedení nazýváme radiální dostředivou osovou turbínou. Proudění a s tím spojenou 
přeměnu energie, sledujeme po středním proudovém vláknu, rychlostní poměry a další 
charakteristické vlastnosti sledujeme na středním průměru turbíny označovaném jako d3, na 
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Obr. 1.16 řez radiální turbínou s rychlostními trojúhelníky na vstupu a výstupu z turbínového kola 
[33] 
v – relativní rychlost [m s-1], u – un šiv  rychlost [m s-1],  c – absolutní rychlost [m s-1] 
Pro všechny parametry používáme střední průměr výstupní části turbíny (čára 3). Základní 
rovnicí pro výpočet převodu energií při procesu přeplňování je Eulerova momentová rovnice 
pro energetickou rovnováhu na vstupu a výstupu turbínového kola, kdy je médium nuceno 
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          (8) 
h2 – entalpie ve stavu 2 [J], h2 – entalpie ve stavu 2 [J],   c2 – absolutní rychlost ve stavu 2 [m s-
1],   c2 – absolutní rychlost ve stavu 2 [m s-1],    - dodan   odebran   mechanick  pr ce [W] je 
pr ce,    - dodané  odevzdané  teplo [W]  
Z této rovnice lze vyjádřit potřebnou (resp. získanou) mechanickou práci, předpokládáme-li 
adiabatický děj (    ): 
   
  
    
 
 
               (9) 
Pro změnu tlaku v důsledku zpomalení průtoku plynů difuzorem turbínového kola platí:  








      (10) 
Při výpočtech základních veličin turbodmychadla je nutné zohlednit ztráty, vznikající třením 
pracovní látky o vnitřek turbínové skříně, z nichž jedna část uniká pryč z oběhu přes stěny 
skříně a druhá část pak dále ohřívá pracovní látku, tento vztah můžeme vyjádřit následující 
rovnicí, kde část δar vyjadřuje ztráty odpadního tepla a část (δar – 1) vyjadřuje teplo, které 
látku dodatečně ohřívá. Ztrátový koeficient ar lze vypočítat z geometrie turbíny, podle 
konstrukčního provedení je součinitel δ = 0:0.5. Pokles entalpie při daném procesu může být 
vyjádřen: 
   
      
      a               (11) 
Doplníme-li ztrátový koeficient do rovnice pro výpočet poklesu celkové entalpie, dostaneme: 
   
   (
  










    
 
 
)            (12) 
v1– relativní rychlost  ve stavu 1 [m s-1], v2– relativní rychlost  ve stavu 2[ m s-1], u1 – un šiv  
rychlost  ve stavu 1[m s-1],  u2 – un šiv  rychlost  ve stavu 2[m s-1], 
Výpočet změn energií v případě radiálního turbínového je rozdělen do několika kroků. 
Výfukové plyny vstupují do turbínového kola se značnou rychlostí a jejich proudění je 
usměrněno v tzv. bezlopatkovém vstupu, který je částí voluty turbínové skříně, při tomto 
procesu platí, že změna tlaku plynů je přibližně rovna změně absolutní rychlosti proudících 
plynů. 
      
    
        (13) 
Po tomto kroku následuje konverze průtoku proudění při vstupu plynů na lopatky turbínového 
kola, které se začíná roztáčet, tento proces je doprovázen dalším poklesem tlaku proudících 
plynů v důsledku změny relativní rychlosti proudění, pro tento proces platí: 
      
    
       (14) 
Další částí tohoto procesu je rovněž pokles unášivé rychlosti proudění v důsledku průchodu 
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       (15) 
Tyto změny nejlépe vyjadřují tzv. rychlostní trojúhelníky – obr. 1.16, index 2 je pro vstupní 
parametry, index 3 pro výstupní. Výkon turbíny pak vypočteme dle rovnice (5) 
Účinnost radiální turbíny vychází z účinnosti rozváděcího a oběžného kola. Při jejím výpočtu 
se vychází z účinnosti oběžného a rozváděcího kola nebo volíme metodu výpočtu dílčích ztrát 
v jednotlivých úsecích. Celkovou účinnost turbíny ovlivňuje několik součinitelů. Prvním 
z nich je průtokový součinitel, který je určen meridiální výstupní rychlostí z kola 
  
   
  
      (16) 
c2a – meridi lní v stupní rychlost ve stavu 2 [m s-1], 
Dalším je výkonový součinitel (pro turbínový stupeň s axiálním výstupem z turbínového kola) 
  2[   ̅̅ ̅̅        ]     (17) 
c1u –v stupní rychlost ve stavu 1 [m s-1],   - rychlostní sou initel [-]  θ –  hel mezi vektory 
rychlostí [°] 
Vliv na charakteristiku turbíny má tlakový součinitel, ten vychází z izoentropického spádu 
  





      (18) 
Poslední bezrozměrný součinitel ovlivňující charakteristiku radiální turbíny je tzv. reakce, 
která vyjadřuje poměr vstupní a výstupní entalpie plynů.  
   
   
 
   
     
       
   
       (19) 
Radiální turbína s radiálními lopatkami a axiálním výstupem spalin pracuje s hodnotou reakce 
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2 DIAGONÁLNÍ TURBÍNA, POPIS A VYSVĚTLENÍ 
Vzhledem k neustále se zpřísňujícím emisním limitům a tlaku na co nejnižší spotřebu paliva a 
s tím spojeným rozvojem přeplňovaných, jak zážehových, tak i vznětových motoru hledáme, 
co nejefektivnější systém přeplňování. Jedním z impulzů pro hledání alternativy k radiálnímu 
turbodmychadlu byl požadavek na snížení prodlevy akcelerace (snížení polárního momentu 
rotace turbínového kola). V současné době, jak již bylo zmíněno, se pro automobilové 
aplikace používají v drtivé většině radiální turbíny, které poskytují nejlepší účinnost pro 
relativně úzké spektrum rychlostí a tlaků plynů (speed and pressure ratio), bohužel jejich 
využitelnost je relativně omezena. Diagonální turbínu lze považovat za jakýsi koncept ležící 
mezi radiální a axiální turbínou, samotný koncept diagonální turbíny byl poprvé představen 
v 50. letech 20. století, jako alternativa pro plynové turbíny, až v průběhu 70. let se postupně 
začalo uvažovat o jejich využití pro aplikace při přeplňování vznětových motorů osobních a 
lehkých užitkových vozidel. Jak již bylo zmíněno, diagonální turbína nabízí alternativu 
k v současné době nejvíce rozšířeným radiálním turbínám.  Faktorem limitujícím účinnost 
radiální turbíny je konstrukce její vstupní hrany (tzv. leading edge), v případě diagonální 
turbíny je tato hrana svedena pod daným úhlem, na rozdíl od radiální turbíny kde je tato hrana 
pod nulovým úhlem, resp. pod úhlem 90° oproti ose rotace kola. [9] 
 Výhodou diagonální turbíny (nejčastěji označovaná jako mixed-flow, nebo jako radiálně 
axiální – RaAx turbína) je teoreticky stejná nebo lepší účinnost, jakou má radiální turbína, ale 
pro větší spektrum otáček (blade speed ratio). Díky těmto vlastnostem získáme „širší“ 
turbínovou mapu, která nám umožní zlepšení celkových parametrů motoru, zejména v jeho 
tzv. transientních režimech. Klíčovým parametrem pro výkon turbíny je rozdíl mezi úhlem, 
pod kterým vstupují spaliny do turbínového kola a úhel, pod kterým vstupují na lopatky 
oběžného kola. Pro radiální turbíny by se tento úhel měl pohybovat od -20° do -40° a to 
v závislosti na konstrukčním uspořádání a motoru. Hlavním požadavkem pro turbínu je co 
nejlepší účinnost v co možná největším spektru otáček motoru. Vzhledem k trendu 
downsizingu i snižování provozních otáček motoru, dochází k vyššímu namáhání turbínových 
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kol v důsledku pulzací, vzhledem ke snížení provozní frekvence, se kterou vstupují plyny na 
turbínové kolo. Výhodou aplikace diagonální turbíny pro spalovací motor je širší pásmo 
využitelných otáček motoru a snížená setrvačnost rotoru. Základním rozdílem mezi radiální a 
diagonální turbínou je tedy úhel, pod kterým vstupují spaliny na turbínové kolo. V případě 
radiální turbíny je tento úhel 0°. Spaliny vnikající na turbínové kolo pod tímto úhlem 
namáhají lopatky turbínového kola, jejich proudění může být omezeno tvarem voluty 
(poměrem A/R), to však u spalovacích motorů s menším počtem válců vede ke vzniku pulzací 
a k nadměrné disipaci energie spalin. Velmi důležitým faktorem zkoumání účinnosti různých 
konceptů turbínových kol je fakt, že poměr rychlostí na lopatkách turbínového kola (blade 
speed ratio) je nepřímo úměrný k poměru tlaků (pressure ratio). [9], [17] 
 
Obr 2.2 Porovnání účinnosti radiální (RTF) a diagonální turbíny (MFT) [9] 
Dalším faktorem hovořícím ve prospěch diagonálního turbínového kola je redukce momentu 
setrvačnosti samotného turbínového kola. Radiální turbínové kolo pro stejný výkon má o až 
o 40 % nižší moment setrvačnosti proti srovnatelnému diagonálnímu, tento moment 
označujeme jako „polar moment of inertia of a turbine rotor“ a je určen hmotností 
turbínového kola a jeho průměrem. Díky odlišnému tvarování kontury turbínového kola a 
menšímu průměru diagonálního turbínového kola, lze získat až zmíněnou 40 % úsporu 
momentu setrvačnosti v porovnání se standardním radiálním turbínovým kolem (viz. obr.2.1) 
Tento moment označujeme I a vychází ze vztahu: 
             (20) 
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Obr. 2.3 Schématické porovnání radiálního a diagonálního (RaAx) turbínového kola [17] 
Snížení tohoto momentu vede ke zlepšení reakce turbodmychadla při akceleraci motoru (tzv. 
turbo díra nebo turboefekt). Této situaci se můžeme vyhnout použitím diagonální turbíny, 
jejíž použití přináší výhodu dalšího stupně volnosti při navrhování samotného turbínového 
kola. Vstupní úhel je v takovém případě nenulový, při zachování potřebné mechanické a 
tepelné odolnosti lopatek turbíny. Z tohoto důvodu lze použitím diagonálního turbínového 
kola získat lepší účinnost v porovnání s použitím radiálního turbínového kola, resp. účinnost 
srovnatelnou s radiálním turbínovým kolem, ale v širším spektru otáček. Diagonální turbínové 
kolo spojené s hřídelí rotoru (označované jako SWA – shaft wheel assembly) může mít díky 
nižšímu namáhání nižší rozměry a tím pádem nižší hmotnost a moment setrvačnosti (i díky 
menšímu průměru zadní části kola, tzv. backdisku), což se pozitivně projeví na reakci turbíny 
v tranzientních režimech, zejména při prudké akceleraci. [9] 
 Jak již bylo zmíněno, radiální turbíny mají špičkovou účinnost při poměru rychlostí na 
lopatkách turbínového kola (u3.5/cs) kolem 0.7, v tomto poměru se zohledňuje obvodová 
rychlost na konci lopatky (u3.5) a cS je izotropická rychlost plynu v dané oblasti a je vyjádřena 
izotropickou expanzí plynu mezi vstupem a výstupem turbíny. Diagonální turbíny dosahují 
špičkové účinnosti při nižším poměru rychlostí na lopatkách turbínového kola, což je výhodné 
pro automobilové aplikace, kde potřebujeme vysokou účinnost zejména při nižším poměru 
rychlostí na lopatkách turbínového kola (nižších otáčkách motoru). Charakteristika 
diagonálního turbínového kola je výhodná pro přeplňování automobilových spalovacích 
motoru, vzhledem k tomu, že se dokáže lépe vypořádat s pulzacemi výfukových plynů, které 
vznikají při otevření výfukového ventilu. Vzhledem k tomu, že rychlost otáčení turbínového 
kola se během pracovního cyklu válce prakticky nemění, maximální entalpie výfukových 
plynů je dostupná při vyšším poměru tlaků (pressure ratio) což ústí v nižší poměr rychlostí na 
lopatkách turbínového kola, ve kterých se projeví lepší účinnost diagonálního turbínového 
kola v porovnání s radiálním, obr. 2.2 a 2.6. [9], [17] 
Klíčovými parametry, které definují diagonální turbínové kolo, je úhel, pod kterým vstupují 
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sklonu lopatek blade angle (  ) a úhel náběžné hrany lopatek camber angle(ϕ). Vztah mezi 
těmito hodnotami je vyjádřen rovnicí: 
      cos tan       (21) 
  
 
Obr. 2.4 Základní rozměrové charakteristiky diagonálního turbínového kola [9] 
Výpočet základních charakteristik diagonálního turbínového kola je podobný, jako u 
radiálního. Jako takzvaný ekvivalentní vstupní průměr bereme rozměr D3.5, který odpovídá 
vstupnímu průměru d3 u radiálního turbínového kola. 
     √
     
 
     
       (22) 
D3.5h – pr m r zadní strany turbínového kola [mm], D3.5s – vn jší pr m r turbínového kola [mm] 
Adiabatická účinnost zůstává stejná, jako v případě radiálního turbínového kola, platí tedy 
vztah (6) 




        
        
     (23) 
Pro rychlostní poměry u diagonálního turbínového kola, předpokládáme-li že veškerá energie 
plynů vyjádřená vztahem  h  h    bude přeměněna na kinetickou energii (za předpokladu 




                  (24) 
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Součinitel zatížení lopatek je vyjádřen: 
   
  
      
  
         
    
  
         
    
  
      
    
      (25) 
   – v kon turbíny [W] ,  – objemové mno ství  plyn  proudících přes turbínu [k  s-1],       – 
obvodov  rychlost v bod      [m s-1],      obvodov  rychlost v bod  4 [m s-1],      un šiv  
rychlost v bod  4 [m s-1] 
Vzhledem k odlišnostem v proudění a expanzi plynů na lopatkách turbínového kola a 
vzhledem k rozdílnosti geometrie obou kol se liší i výsledné poměry rychlostí na lopatkách 
turbínových kol, toto porovnání je dobře patrné na obr. 2.5 
Vztah pro součinitel zatížení lopatek lze definovat: 
   
         
    
  
         
         
           (26) 
V případě výpočtu radiálního nebo diagonálního turbínového kola a v případě, že vektor 
rychlosti na vstupu je výrazně větší než na výstupu, lze poslední výraz přechozí rovnice 
upravit: 
      
     
    
     (27) 
Vztah mezi zatížením dané oblasti a trojúhelníkem rychlostí na vstupu turbínového kola je 
dán: 
                                 (28) 
     - meridi lní obvodov  rychlost v bod    5 [m s-1] 
Vzhledem k tomu, že adiabatickou účinnost turbíny (total to static efficiency, rovnice (7)) 
můžeme zapsat: 




        
        
 
     
 
  
   
 2 (
    
  
)    (29) 
Vztah v závorce rovnice (29) je definován jako rychlostní poměr lopatek (blade speed  ratio) a 
bývá často využíván pro popis pracovních vlastností turbín. Pro samotnou účinnost 
turbínového kola je důležitá hodnota rychlostního poměru lopatek, při kterém je dosahováno 
špičkové účinnosti (viz. obr 2.6 – porovnání účinnosti turbínových kol v závislosti na 
rychlostním poměru) 
V případ ,  e zanedb me turbínovou   innost      a zanedb me ztr ty v inletu turbíny 
 troj helník rychlostí – zanedb v me tzv  slo ku incidence, kter  je d na  hlem, pod 
kter m vstupují spaliny (oproti ose rotace) na lopatky turbínového kola  pro radi lní 
turbínov  kola je tento  hel 9 °  incidence je tedy nulov ) 
               (30) 
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S t mito dv ma zjednodušeními je optim lní velikost rychlostního pom ru na lopatk ch 
pro špi kovou   innost vyj dřena: 
(





            (32) 
Výhodou oproti radiálnímu turbínovému kolu je i dodatečný stupeň volnosti pro návrh 
expanze plynů na lopatkách turbínového kola, to přináší výhodu v možnosti lepších 
optimalizací a simulací tohoto proudění a tím lepší využití energie proudících plynů. Jak již 
bylo zmíněno, snahou je najít optimální turbínovou účinnost a to s využitím axiální složky 
vektoru vstupujícího na lopatky kola 
V případě diagonálního turbínového kola je špičková účinnost při velikosti rychlostního 
poměru na lopatkách turbínového kola cca 0.63, to je dáno odlišnými rychlostními poměry, 
obr. 2.7. Porovnání výsledné turbínové účinnosti pro jednotlivá konstrukční provedení je na 
obr. 2.6 
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přenos tepla směrem k hřídelovým kroužkům, které mají za úkol utěsnit rotorovou část 
turbodmychadla a tak zabránit průniku a zapékání oleje kolem turbínového kola a zároveň 
zabránit plynům z turbínového kola, aby pronikly do rotorové části dmychadla (tzv. blow-by), 
tyto těsnící kroužky bývají zpravidla dva a jsou pro ně tvarované drážky přímo na hřídeli 
turbínového kola.  Vliv na velikost této mezery (resp. vůle mezi tepelným štítem a zadní 
stranou turbínového kola) má i efekt Venturiho trubice. Ve volutě mají proudící plyny 
značnou rychlost, tím pádem dochází v této oblasti k poklesu tlaku v porovnání se zbytkem 
turbodmychadla, zejména s prostorem, ve kterém je olej mazající ložiska rotoru, v případě, že 
je tlakový spád mezi volutou a zbytkem turbodmychadla příliš velký, může dojít k „odsávání“ 
oleje z prostoru centrální rotorové skříně a následnému usazování tohoto oleje v turbínové 
části turbodmychadla, což je nežádoucí. Je-li mezera příliš úzká, nedochází v ní k expanzi 
výfukových plynů a vzniká zde podtlak. Z tohoto hlediska je nutné zvolit rozměry této mezery 
vyšší, i za cenu snížení účinnosti samotné turbíny.  Samotné pístní kroužky se pak svojí 
vrchní stranou opírají o rotorovou skříň dmychadla. Mezeru vznikající mezi zadní stranou 
turbínového kola a tepelným štítem se tedy snažíme udržet co nejmenší, zároveň však musíme 
zabránit kontaktu zadní části turbínového kola s tepelným štítem a to i za působení velmi 
vysokých teplot. Pro tyto parametry jsou rozhodující materiály použité pro turbínové kolo a 
zejména pro turbínový tepelný štít. Turbínové kolo je zpravidla odlitek z ocelolitiny, která se 
vyznačuje dobrou pevností, tepelnou odolností, dobrou obrobitelností a zároveň přijatelnou 
cenou. Návrhem materiálu pro tepelný štít se zabývá 5. kapitola této práce.  
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5 VOLBA MATERIÁLŮ PRO DANÉ TEPLOTY 
Jako materiál pro turbínový tepelný štít (heat shroud) byl zvolen materiál s označením Inconel 
718, což je materiál ze skupiny austenitických chrom-niklových superslitin. Samotný název 
Inconel 718 je registrovanou obchodní značkou výrobce Special Metals Corporation.  Velmi 
často se označuje jako Inco 718. Počátek vývoje těchto materiálů se datuje do 40. let 
dvacátého století pro vývoj proudových motorů. Důvodem pro volbu  tohoto materiálu  byly 
vedle jeho vlastností i rozšířenost tohoto materiálu v současné produkci turbodmychadel a tím 
pádem  jeho ověřenost pro tyto aplikace. 
Tento materiál je odolný vůči oxidaci a velmi dobře se hodí pro použití ve velmi nepříznivých 
podmínkách, zejména pro použití za vysokého tlaku a teploty, je nemagnetický a velmi 
rozšířený pro použití v proudových motorech a turbínových aplikacích, ale i pro tlakové 
komory, raketové motory nebo v chemickém a zpracovatelském průmyslu. Vyznačuje se 
velmi dobrou pevností, vysokou mezí kluzu a únavy, v širokém spektru teplot (viz. obr. 5.2). 
Charakteristickou vlastností tohoto materiálu při tepelném namáhání je jeho schopnost 
vytvořit ochrannou vrstvu (povlak) na povrchu materiálu složenou z oxidů kovu, která plní 
ochrannou funkci proti nepříznivým podmínkám v prostředí (podobně jako měď). Další 
pozitivní vlastností tohoto materiálu je jeho vytvrditelnost za působení tepla a velmi dobrá 
schopnost odolávat vysokým teplotám (resp. vykazují velmi dobrou pevnostní stálost 
v širokém pásmu teplot).  Za zvýšené teploty dochází ke zrychlené tvorbě prvků s gamma 
mřížkou, což má za následek vytvrzení materiálu a zhoršení obrobitelnosti. Jeho hustota je 
8190 kg·m3 a bod tání je 1336 °C. [19,20] 
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Uhlík (C) -- 0,08 
Mangan (Mn) -- 0,35 
Křemík (Si) -- 0,35 
Fosfor (P) -- 0,015 
Síra (S) -- 0,015 
Nikl + Kobalt (Ni+Co) 50,0 55,0 
Chrom (Cr) 17,0 21,0 
Kobalt (Co) -- 1,00 
Železo (Fe) 11 – 24,5  
Hliník (Al) 0,35 0,80 
Molybden (Mo) 2,80 3,30 
Titan (Ti) 0,65 1,15 
Bor (Br) 0,001 0,006 
Měď (Cu) -- 0,15 
Niob + Tantal 4,75 5,50 
 
Tab. 5.2 Chemické složení slitiny  Inconel 718[20] 
K dalším vlastnostem tohoto materiálu patří horší obrobitelnost, při obrábění je nutné 
postupovat velmi opatrně, nízkou rychlostí, zejména s ohledem na možné vytvrzování. 
Většina obrábění se provádí vodním paprskem, přičemž se materiál před finální úpravou 
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8 VÝROBA PROTOTYPU TURBÍNOVÉ SKŘÍNĚ PRO 
DIAGONÁLNÍ TURBÍNOVÉ KOLO 
Pro výrobu prototypu turbínové skříně byl použit model turbínové skříně z druhého 
konstrukčního uspořádání, tedy vycházející z turbínové skříně pro axiální turbínové kolo.  
Pro výrobu samotnou byla použita metoda aditivní výroby Direct metal laser sintering 
(označovaná zkratkou DMLS). Tato metoda používá laserový paprsek jako zdroj energie pro 
nanášení tenkých vrstev materiálu (nejčastěji kovu), kdy je výsledný tvar budovaného tělesa 
formován nanášením jednotlivých vrstev materiálu, typická tloušťka těchto vrstev je 0.002 
mm (20 μm). Tato metoda je podobná metodě Selective laser sintering (SLS), od které se 
odlišuje pouze detaily. Metoda DMLS byla vyvinuta a patentována německou firmou EOS. 
Tato metoda se řadí mezi metody tzv. rapid prototyping [14], [15] 
 
Obr. 8.1 Princip technologie DMLS [16] 
Jak již bylo zmíněno, metoda DMLS je založena na postupném nanášení tenkých vrstev 
materiálu, který je taven pomocí laserového paprsku. Prvním krokem při výrobě prototypu je 
příprava 3D modelu, který je vyexportován z konstrukčního software (v našem případě Catia 
V5) ve formátu .stl (StereoLithography, určuje pouze geometrii samotného 3D tělesa bez jeho 
barvy, mechanických vlastností, struktury atd.). Pro takto naimportovaný model je nutné 
vytvořit pomocné konstrukce, tak aby byla přesně zajištěna jeho poloha během celého procesu 
výroby – je připraven tzv. built file. Jakmile je tento built file připraven, software jej rozdělí 
na tenké vrstvy, jejichž výška odpovídá jedné nanášené vrstvě kovového prášku, následně je 
takto připravený model odeslán do samotné tiskárny a proces výroby může začít. V průběhu 
výroby je vyráběný model fixován na základní ocelovou desku uvnitř pracovní komory 
tiskárny a zároveň s modelem je budována i pomocná konstrukce zajišťující jeho přesnou 
polohu a stabilitu. Samotný proces výroby je plně automatizován. Doba výroby se liší podle 
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Výroba prototypu turbínové skříně probíhala s  využitím 3D tiskárny EOSINT M 280. Toto 
zařízení využívá Yb-fibre laser s výkonem 200 nebo 400 W, optika je typu F-theta lens. [16] 
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A [mm
2
] Plocha průřezu voluty u turbínového jazyka 
ae [m·s
-1
] Vyjádření vektoru rychlosti 
aE [m·s
-1
] Vyjádření vektoru rychlosti 
ar [-] Ztrátový koeficient 
c4 [m·s
-1
] Absolutní rychlost v místě výstupního průměru 
c φ3.5 [m·s
-1
] Absolutní rychlost v místě vstupního průměru 
c1 [m·s
-1
] Absolutní rychlost v bodě 1 
c1u [m·s
-1
] Absolutní rychlost v bodě 1 
c2 [m·s
-1
] Absolutní rychlost v bodě 2 
c2a [m·s
-1
] Absolutní rychlost v bodě 2 
c3 [m·s
-1
] Absolutní rychlost v bodě 3 
cs [m·s
-1
] Izotropická rychlost 
D [m] Výpočtový poloměr turbínového kola 
D3.5 [mm] Ekvivalentní vstupní průměr 
D3.5h [mm] Ekvivalentní vstupní průměr 
D3.5s [mm] Ekvivalentní vstupní průměr 
G [kg] Hmotnost vzduchu 
G1 [kg] Hmotnost diagonálního turbínového kola 
G2 [kg] Hmotnost radiálního turbínového kola 
h1 [J] Entalpie ve stavu 1 
h2 [J] Entalpie ve stavu 2 
h2a [J] Skutečná entalpie ve stavu 2 
h2s [J] Izotropická entalpie ve stavu 2 
h3 [J] Entalpie ve stavu 3 
Hu [MJ·kg
-1
] Dolní výhřevnost paliva 
IGT [kg·m
-2
] Moment setrvačnosti radiálního turbínového kola 
IMGT [kgm
-2
] Moment setrvačnosti diagonálního turbínového kola 
Lt [kg] Množství vzduchu potřebné pro spálení 1kg paliva 
mp [kg·s
-1
] Objemové množství paliva 
mS [kg] Hmotnost vzduchu 
MS [kg·s
-1
] Objemové množství plynů proudících přes turbínu 
mT [kg·s
-1
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pS [Pa] Tlak 
PT [W] Výkon turbíny 
QC [J] Odevzdané teplo 
qd [J] Dodané teplo 
QHp [J] Teplo přivedené za konstantního tlaku 
QHv [J] Teplo přivedené za konstantního objemu 





] Plynová konstanta  
TS [K] Teplota 
u1 [m·s
-1
] Unášivá rychlost v bodě 1 
U2 [m·s
-1
] Vstupní obvodová složka rychlosti 
u2 [m·s
-1
] Unášivá rychlost v bodě 2 
U3 [m·s
-1
] výstupní obvodová složka rychlosti 
u3.5 [m·s
-1
] Unášivá rychlost v místě vstupního průměru 
u4 [m·s
-1
] Unášivá rychlost v místě výstupního průměru 
V2θ [m·s
-1
] Vstupní tangenciální složka rychlosti 
V3θ [m·s
-1
] výstupní tangenciální složka rychlosti 
Vz [m
3
] Zdvihový objem 
W1 [m·s
-1
] Relativní rychlost v bodě 1 
W2 [m·s
-1
] Relativní rychlost v bodě 2 
wa [J·s
-1
] Skutečně získaná práce daného děje 
ws [J·s
-1
] Izotropická práce daného děje 
wT [J·s
-1
] Odebraná mechanická práce 
α [-] Stupeň vypláchnutí spalovacího prostoru 
α [-] Rychlostní součinitel 
ΔE [J] Změna energie plynů  
ΔhSTc [J] Pokles entalpie při daném procesu 
Δp [Pa] Změna tlaku proudícího plynu 
ε [-] Kompresní, expanzní poměr 
ηe [-] Tepelná účinnost motoru 
ηM [-] Objemová účinnost motoru 
ηpl [-] Plnící účinnost 
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θ [°] Úhel mezi vektory rychlostí 
Λ [-] Výkonový součinitel 
ρk [-] Součinitel reakce – po str. 27 
φ [-] Průtokový součinitel 
ψ [-] Tlakový součinitel 









Příloha P1 – Konstrukční provedení turbodmychadla, 6 stran. 
Příloha P2 – Popis tepelného namáhání, okrajové podmínky simulací, 5 stran. 
 
 
 
 
 
 
 
